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Résumé :
Ce papier s’inscrit dans le cadre de recherches visant à réduire le bruit de contact roue/rail émis
par les véhicules ferroviaires. En courbe de faible rayon, en plus du bruit de roulement large bande
généré par les irrégularités des surfaces en contact, un bruit de crissement peut apparaître. Ce bruit est
généralement attribué à des vibrations auto-entretenues dues au glissement latéral de la roue sur la tête
du rail. Le phénomène entraîne des oscillations de type adhérence/glissement et dépend des conditions
de frottement. La modélisation de ces vibrations nécessite de bien reproduire la dynamique non linéaire
du frottement de roulement dans la zone de contact. On propose d’effectuer ce calcul dans un repère
eulérien en utilisant une méthode combinant éléments finis, discrétisation de la surface de contact et
contact frottant non régularisé. Les résultats sont en bon accord avec des lois analytiques dans des cas
académiques sans instabilité.
Abstract :
This paper is part of the research framework to reduce the noise of wheel / rail contact emitted
by railway vehicles. In the case of a small radius curve, in addition to the broadband rolling noise
generated by the irregularities of the surfaces in contact, a squealing noise may appear. This noise is
generally attributed to self-sustained vibrations due to lateral sliding of the wheel on the head of the
rail. The phenomenon results in oscillations of the adhesion / slip type and depends on the friction
conditions. The modeling of these vibrations requires the nonlinear dynamics of the bearing friction to
be well reproduced in the contact zone. It is proposed to carry out this calculation in an Eulerian frame
using a method combining finite elements, discretization of the contact surface and unregulated frictional
contact. The results are in good agreement with analytical laws in academic cases without instability.
Mots clefs : Contact roue/rail, vibration.
1 Introduction
Les problèmes de confort acoustique et de protection sonore de l’environnement et des usagers sont
de plus en plus sensibles dans l’exploitation des matériels ferroviaires. Le contact roue-rail conduit es-
sentiellement à deux types de bruit [1] : le bruit de roulement et le bruit de crissement. Le bruit de
crissement intervient dans des courbes à faible rayon [2,3] et constitue une gêne importante pour les usa-
gers du transport mais aussi pour les riverains. Il correspond à un bruit intense caractérisé par un spectre
de raies à relativement haute fréquence (de l’ordre du kHz) [1,4,5]. Les réseaux de tramways et de métro
sont fortement concernés. Ce problème du bruit demeure un problème scientifique complexe en raison
des nombreuses interactions physiques mises en jeu (mécanique, acoustique, tribologique, etc.) et de la
difficulté à identifier et à maîtriser la source d’excitation. De nombreuses études ont été entreprises afin
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de comprendre les mécanismes d’apparition du crissement. Il est acquis que le crissement est dû à l’ex-
citation de certains modes propres de la roue par un phénomène d’instabilité vibratoire lié au frottement
roue/rail dans la courbe. Deux difficultés demeurent néanmoins : la détermination de la nature de cette
instabilité et de ces conditions d’occurrence, ainsi que la raison de l’excitation de certains modes plutôt
que d’autres [5–12]. Ce papier s’inscrit dans le cadre de recherches visant à améliorer ces modèles de
bruit de crissement en courbe. Dans cette optique, on souhaite développer des méthodes de calcul per-
formantes de la dynamique du contact roue/rail en roulement et contact frottant en courbe. La stratégie
de simulation numérique consiste à utiliser une méthode élément finis complète pour ce problème.
En effet, pour le calcul quasi-statique et dynamique par éléments finis du contact roue/rail en frot-
tement de roulement, il existe principalement deux types de modèle. Le modèle de contact ponctuel se
base sur des formules analytiques qui sont des lois heuristiques de contact frottant [13, 14]. Elles sont
bien adaptées au calcul quasi-statique avec surfaces lisses, même dans le cas de forts glissements. Dans
les cas dynamiques faiblement non linéaires (proches du roulement pur) des raideurs et amortissements
ponctuels équivalents peuvent être utilisés et donnent de bons résultats, en particulier pour la modélisa-
tion du bruit de roulement [1]. Dans les autres cas (glissements importants avec une contribution de la
dynamique), les modèles de contact surfacique, où la zone de contact est discrétisée sont plus adaptés.
La théorie variationnelle de Kalker [14] implémentée dans le programme CONTACT est le modèle de
ce type le plus utilisé. Toutefois, un certain de nombres de simplifications sont généralement effectuées
dans ces modèles (hypothèses de massif semi-infini, découplage contact et frottement). Se pose donc
la question de l’impact de ces simplifications dans le cas des vibrations en courbes ou se mêlent insta-
bilités de frottement et excitation par les irrégularités de surface (à différentes échelles). La méthode
des éléments finis permet de simuler le contact roue/rail en présence de frottement à l’aide de logiciels
commerciaux [15] mais le calcul reste généralement non-stationnaire, ce qui en limite fortement les
performances et ne permet pas une utilisation en dynamique hautes fréquences.
Dans ce papier, on propose une simulation quasi-statique et dynamique du contact roue/rail par la
méthode des éléments finis, avec discrétisation de la surface de contact. L’approche est réalisée autour de
la position stationnaire, dans un repère eulérien. Des lois de contact unilatéral et de frottement de Cou-
lomb sont utilisées. Une formulation faible sur Lagrangien augmenté et une résolution par un algorithme
de point fixe permet au final d’aboutir à des temps de calcul raisonnables.
2 Problème de référence
On considère le contact roue/rail avec le repère de référence en Figure 1. La direction x est la direction
longitudinale de roulement le long du rail. La direction y est la direction latérale. La direction z est
la direction verticale qui pointe ver la surface de la tête du rail. Sans glissement ni déformation, les
particules de chaque surface potentielle en contact s’écoulent à travers zone de contact avec la vitesse V
de roulement suivant x. Dans le repère Eulérien, le matériau est en mouvement mais les déplacements
restent fixes dans l’espace.
FIGURE 1 – Modèle roue/rail et repère de référence du modèle d’interaction roue/rail [11]
Le mouvement global relatif entre la roue et le rail est imposé par le glissement longitudinal sxo, le























où les indices W et R font référence à la roue et au rail tandis que Vx, Vy et ωz dénotent les vitesses suivant
x et y et la vitesse de rotation autour de l’axe z.
La vitesse des éléments matériels est influencée à la fois par le mouvement global relatif imposé et
l’état de déformation. En notant ux(M, t) et uy(M, t) les composantes suivant x et y du déplacement en un
point M de la surface de contact roue/rail potentielle, les vitesses de glissement relatives au contact sont
données par [17] :









+(u˙Wx − u˙Rx ) (4)









+(u˙Wy − u˙Ry ) (5)
L’état de contact en un point M dépend des vitesses matérielles relatives définies ci-dessus : adhérence si
elles sont nulles et glissement si elles sont non nulles.


























+V (u˙Wy − u˙Ry ) (7)
Dans le cas de roulement quasi-statique, les termes transitoires peuvent être négligés et l’état du système
ne dépend plus de la vitesse de roulement mais uniquement des glissements imposés.
3 Choix retenus pour la simulation temporelle en présence de contact
frottant
On considère le problème de mécanique des milieux continus des deux solides élastiques en situation
de contact unilatéral avec frottement sous l’hypothèse de petites déformations comme illustré sur la figure
2.
FIGURE 2 – Notations
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3.1 Lois de contact
Le contact frottant est modélisé à l’aide des lois de contact unilatéral (Signorini) et de frottement
de Coulomb avec un coefficient de frottement constant µ. Ces lois peuvent s’écrire sous des formes de
projection à l’aide de paramètres d’augmentation [18].{
rn = ProjR−(rn−ρnun) ∀ρn > 0
rt = ProjC (µrn)(rt −ρt s˙t) ∀ρt > 0
(8)
Dans ces équations, rn et rt dénotent la réaction normale et la force de frottement dans le plan tangent
tandis que un et s˙t représentent respectivement le jeu normal et le vecteur de glissement relatif de com-
posantes s˙x et s˙y. ρn et ρt sont les coefficients d’augmentation, ProjR− < ·> désigne la partie négative de
< ·> et ProjC (µrn) < ·> est la projection sur le cône de Coulomb C (µrn) de < ·>.
3.2 Formulation variationnelle et discrétisation
Pour les lois locales choisies, une des formulations variationnelles adaptée est le Lagrangien aug-
menté [19]. Dans le milieu continu, le problème est de trouver le déplacement u∈U= {u|u= ud sur ∂Ωu}











u∗.rdS ∀u∗ ∈U0 (9)
avec U0 = {u|u = 0 sur ∂Ωu}
Les lois de Signorini et de frottement de Coulomb (8) exprimées sous forme augmentée peuvent











s∗t .ProjC (µrn)(rt −ρt s˙t)dS ∀ρt > 0 ∀s∗t (11)
Pour la discrétisation, on utilise des maillages compatibles sur l’interface et des fonctions d’interpo-
lation linéaires pour éviter les phénomènes d’oscillation des réactions de contact dans la solution transi-
toire [19]. Après la discrétisation des équations (9, 10, 11), on obtient le système d’équations suivant :










Dans ces équations, Nn et Nt dénotent les vecteurs des fonction d’interpolation normales et tangen-








t NtdS et s˙t = sto +B1U+
1
V B2U˙ est le vecteur nodal
des glissements définis dans (6) et (7).
La résolution dynamique nécessite de passer à une formulation du contact en vitesse, par exemple en
utilisant la technique Level-Sets basée sur le modèle Signorini-Moreau [20] pour introduire les chocs. Ce-
pendant la formulation (12) peut aussi décrire des chocs inélastiques en utilisant un schéma d’intégration
temporel adapté (cf.ci-dessous).
3.3 Intégration temporelle et résolution non linéaire
Pour l’intégration numérique des équations non-régulières, on choisit un schéma du premier ordre
implicite (θméthode modifiée) [18]. A chaque pas de temps, la résolution consiste à condenser le système
sur les degrés de liberté de contact et à utiliser un algorithme de point fixe sur les réactions de contact,
adapté à l’écriture des lois de contact sous forme augmentée.
La convergence de l’algorithme est linéaire et dépend du choix des paramètres d’augmentation ρn et
ρt avec une jacobienne du système fixe, par rapport aux méthodes de type Newton. Une unique factori-
sation de la matrice de l’intégrateur condensé est nécessaire.
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4 Mise en œuvre et validation de la méthode
On présente ici la mise en œuvre et la validation de la méthodologie proposée en quasi-statique
d’abord dans le cas d’un contact cylindre/cylindre en 2D puis dans le cas d’un contact cylindre/cylindre
en 3D.
4.1 Contact cylindre/cylindre en 2D
On considère le modèle de Carter qui traite du contact entre deux cylindres (Figure 3) en déformation
plane. Le comportement du matériau est élastique. Une force verticale de 141 kN résulte d’un déplace-
ment vertical de 0.22 mm appliqué au centre du cylindre 2. Dans le repère eulérien, les moyeux des
cylindres sont fixés. Un glissement longitudinal sx0 est imposé au niveau de l’interface.
FIGURE 3 – Problème de Carter : contact entre deux cylindres avec des données
L’état de la zone de contact – adhérence, glissement partiel ou glissement total – dépend de l’am-
plitude du glissement. Pour comparaison, la solution théorique se trouve dans [17] et une simulation
éléments finis dans [15]. Les figures 4 et 5 présentent les distributions des contraintes tangentielles dans
la zone de contact pour 3 glissements longitudinaux obtenues, permettant de retrouver les trois états de
contact classiques :
— sx0 = 0 : adhérence (Figure 4)
— 0 < sx0 <
2µa





R : Glissement total (Figure 5)
FIGURE 4 – Contraintes tangentielles dans la zone de contact en roulement pur sx0 = 0
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FIGURE 5 – Contraintes tangentielles dans la zone de contact en glissement partiel sx0 = 0.0017 (gauche)
et glissement total sx0 = 0.0055 (droit)
Les résultats sont en accord avec ceux obtenus par l’approche analytique développée par Carter.
A noter, un léger écart dans la phase de transition entre l’adhérence et le glissement dans le cas du
glissement partiel que l’on retrouve également dans [15].
4.2 Extension au contact cylindre/cylindre en 3D
La simulation quasi-statique est étendue au cas du contact cylindre/cylindre en 3D (Figure 6) avec
le même comportement matériau que le cas précédent. L’épaisseur des deux cylindres est de 0.1 m. Une
courbure latérale aux deux cylindres est introduite en changeant la géométrie locale (2). Le maillage de la
structure est non-structuré ( éléments C3D8 pour la zone potentielle de contact et C3D4 pour la structure
restante) pour réduire le nombre de degrés de liberté. Une force verticale de 42000 N est appliquée au
moyeu d’un cylindre en imposant un déplacement vertical de 0.07 mm. Des glissements relatifs sont
imposés au niveau de l’interface. En quasi-statique, l’état de contact dépend du glissement imposé. Les
théories de contact ponctuel roue/rail [13, 14] et le programme CONTACT permettent de valider des
résultats.
FIGURE 6 – Contact entre deux cylindres en 3D (gauche) et zone de contact (droit)
Les courbe de saturation de la résultante des forces de frottement en fonction du glissement latéral,
longitudinal et du spin sont présentées respectivement sur les Figures 7, 8 et 9. Les résultats obtenus sont
comparés aux différents résultats disponibles dans la littérature et ceux du programme CONTACT.
La distribution des forces de frottement nodales et l’état de contact dans la zone de contact sont
illustrés sur les figures Figure 10, Figure 11 et Figure 12 pour les trois cas typiques de glissement latéral :
roulement pur (sy = 0), glissement partiel (sy = 0.3%) et glissement total (s= 0.01%). Une force verticale
de 42000 N est appliquée au moyeu d’un cylindre en imposant un déplacement vertical de 0.07 mm.
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FIGURE 7 – Résultant des forces de frottement en fonction du glissement latéral imposé sy0
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FIGURE 8 – Résultant des forces de frottement en fonction du glissement longitudinal imposé sx0
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FIGURE 10 – a : Distribution des forces de frottement (rouge : limite µFn , bleu : ‖Ft‖) et b : Statut de







































FIGURE 11 – a : Distribution des forces de frottement (rouge : limite µFn , bleu : ‖Ft‖) et b : Statut de
contact (rouge : pas de contact , bleu : adhérence, vert : glissement) dans le cas de glissement partiel
sy0 = 0.3
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FIGURE 12 – a : Distribution des forces de frottement (rouge : limite µFn , bleu : ‖Ft‖) et b : Statut de
contact (rouge : pas de contact ,vert : glissement) dans le cas de glissement complet sy0 = 1%
5 Conclusion
Une méthode permettant la simulation dynamique du contact roue/rail en courbe a été proposée.
Le calcul est effectué dans un repère eulérien en utilisant une méthode combinant éléments finis, dis-
crétisation de la surface de contact et contact frottant non régularisé. Les résultats sont en bon accord
avec des lois analytiques dans des cas académiques sans instabilité. La méthode va ensuite être utilisée
pour modéliser les vibrations auto-entretenues conduisant au crissement dans des cas plus réalistes avec
instabilités.
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